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R E S U M O
Este trabalho apresenta um estudo para o diagnóstico de 
falhas em engrenagens através de medições e analises de sinais 
de vibração de um redutor de velocidades de engrenagens. Na pri  ^
meira parte são avaliadas as características de vibração deste 
redutor, como: as freqüências naturais, modos de vibração e fa­
tor de amortecimento de cada modo de vibração, usando o sistema 
de "Análise Modal" do HP5451C. Na segunda etapa ê feita uma v£ 
rificação da montagem do sistema com o objetivo de se identifi­
car ressonâncias ou níveis altos de vibração. Na terceira parte 
são feitas medições e análises dos sinais de vibração no domínio 
de tempo, em freqüência, distribuição estatística (histograma) e 
"cepstrum". para um engrenamento em boas condições funcionais e 
com três tipos de falhas: desbalanceamento, furo em um flanco de 
um dente e dente parcialmente quebrado em uma das engrenagens-—  
Finalmente, na quarta etapa, ê desenvolvido um modelo matemático 
para o sinal de vibração gerado num engrenamento. Este modelo 
permite a análise no domínio de tempo, em freqüência, histograma 
e "cepstrum". Chega-se â conclusão de que o "cepstrum" é uma 
forte ferramenta para a detecção de falhas em engrenagens, ape­
sar de que esta precisa ainda ser estudada mais profundamente pa 
ra maior conhecimento.
VABSTRACT s
This work presents a study on the fault diagnosis in 
gears by means of measurement and analysis of vibration signals 
in a gearbox. Firstly, the vibration characteristics of the 
gearbox, such as natural frequencies, modes of vibration and
damping factor have been measured using the Modal Analysis system 
HP 5451 C. Secondly, measurements have been carried out in order 
to ensure proper mounting and identify ressonances and high.cvibra 
tion levels. Afterwords the vibration signals of the gearbox 
have been measured and analysed using Fourier Analyzer HP 5451 C. 
The following types of analysis have been made: analysis in the 
time domain, cepstrum, frequency domain (spectrum) and statis­
tical analysis (histogram). At first, measurements have been 
carried out in the gearbox in good operation conditions and
after, faults like unbalancing, a deep notch on a tooth and a 
partially broken tooth, have been introduced. Finally, a m a ­
thematical model for the vibration signals generated by gearing 
is developed. This model presents a graphical analysis of the 
cepstrum, spectrum and histogram. The conclusion is that cepstrum 
is a powerful tool in the detection of gear failures, in spite 
of the need for more study to improve the method.
1C A P í T U L 0 1
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1.1- GENERALIDADES ^
Em virtude da impossibilidade de se fabricar componen­
tes mecânicos isentos de imperfeições e de sc executar montagens 
absolutamente perfeitas, as maquinas ficam sujeita.'; a vibrações. 
No processo de transformação de energia ein trabalho útil, alem 
das forças que participam do processo surgem outras devidas às 
imperfeições mecânicas. Estas por sua vez, irão provocar vibra­
ções e/ou ruído, os quais dão indicação da cov,ãiçào de funciona­
mento da maquina.
2Algumas partes do mei.o de | transmissão são acessíveis,
í
de modo que pode-se facilmente medir as vibrações resultantes das. . .
forças excitadoras. Desta fornia., através de medições externas â 
maquina, pode-se obter informações de partes rotativas internas. 
Antigamente os especialistas ouviam o ruído emitido por estas ou 
sentiam a sua vibração com a mão, através de contato direto. Com 
o desenvolvimento de transdutores-, instrumentos de medição,... 
etc., foram desenvolvidas técnicas poderosas de avaliação de qua 
lidade das condições de funcionamento de maquinas através- de me 
dições quantitativas.
Com o desenvolvimento do computador, foram construídos 
processadores e analisadores de freqüência de alta velocidade e 
baixo custo. Também, foram desenvolvidos- programai: computacionais 
como, por exemplo, o da transformada rápida de P o m  ier (T.R.F.), 
e ferramentas matemáticas como o "cepstrum", etc..
Atualmente, com o crescente interesse da indústria me­
cânica por tais desenvolvimentos, tem-se tornado possível a apli 
cação de técnicas sofisticadas na área de manutenção preventiva 
e/ou preditiva. Elas envolvem análises de sinais de vibrações 
e/ou ruído. Desta forma, são determinadas as condições de fun­
cionamento de máquinas em regime normal de tr-9.ba7.ho. Estas téc­
nicas estão dentro d.o campo chamado de monirorap/etito de maquinas.
Atualmente, o conceito de manutenção preventiva tornou_
-se amplamente conhecido, por exemplo, em industrias petroquími­
cas onde, geralmente, o equipamento instalado é caro e de grande 
porte, a manutenção corretiva mostra-se mais dispendiosa do que 
a manutenção preventiva. Nesta última, o período entre reparos
3baseia-se em dados estatísticos, oslquais têm sido' questionados
i •
nos últimos anos £1.01,1.02]]. Eles se apoiam no conceito de que 
a taxa de falhas aumenta apòs um certo número de horas de opera­
ção e que o período para uma pequena taxa de falhas ê constante 
pára um tipo de equipamento £ 1.01,1.02].
X Se for desejada uma boa confiança para o intervalo de 
tempo entre os reparos, este período devera ser menor do que o in 
tervalo de tempo entre as falhas. Assim, um grande número de re 
paros desnecessários serão executados em máquinas que poderiam 
ser deixadas em operação por longo tempo. Por outro lado, estes 
reparos são caros em virtude do custo das peças de reposição, cus­
to de mão de obra, perdas devidas âs paradas de produção e aumen 
to do número de defeitos introduzidos pela interferência humana 
quando do reparo.
O método ideal será fazer a manutenção preventiva em in
A
tervalos irregulares, dependendo das condições reais da máquina 
£1.02]]. Este ê o objetivo da manutenção pred.itiva. A medição 
e análise dos sinais de vibração e/ou ruído são considerados a 
chave de tal sistema de manutenção £2 ,02]],, Este baseia-se em me 
dições contínuas ou periódicas de um ou vários parâmetros (espec 
tro, valor de pico, valor RMS entre outros), ;\ evolução destes 
é considerada representativa para as condições reais da máquina 
£1.01,1.03]]. Técnicas recentes de monitoramento is máquinas fo 
ram desenvolvidas, no sentido de concentrar a análise do sinal de 
vibração em medições de amplitudes das componentes individuais de 
baixa freqüência £l.04]]. é um fato conhecido que o espectro de 
muitos tipos de máquinas tem uma forma característica quando es­
ta se encontra em boas condições. Quando falhas começam a sede
senvolver, alguns dos processos dinâmicos, forças atuantes ou 
propriedades mecânicas das próprias partes são alterados, conse- 
qlientemente influenciando o espectro. Esta ê a base para o uso 
de medição e análise de sinal de vibração como indicador para a 
manutenção dé máquinas. Isto subentende a análise da tendência 
começando com uma medição de referência, obtida quando se consi­
dera que a máquina está em perfeitas condições de trabalho.
Algumas das principais vantagens do monitoramento de 
máquinas são: ^
a) prove o conhecimento das condições reais da máquina em qual­
quer hora;
b) aciona alarme, case preciso, a qualquer mudança nas condições 
de funcionamento ou desenvolvimento de falhas antes da quebra da 
máquina;
c) reduz o numero de peças para reposição em estoque [[1.01,1.02] ;
d) possibilita detscfar os defeitos em sua fase inicial [ 1.01, 
1.02 ]; :
e) permite urna programação para a parada de máquinas - evitando 
grandes perdas de produção [[ 1. 02 [] ;
f) iiiforma e prepara o pessoal de manutenção [ 1. 01,1. 02 [] ;
g) aumenta c tempo rnédio entre reparos [1.05];
h) diminui a probabilidade de quebras inesperadas entre reparos 
aumentando a confiança fi . 02 ,1. 05 [] ;
i) evita a substituição desnecessária de componentes em perfeitas
5condições de trabalho [1.05]] ;
j) redu-z os custos operacionais e de manutenção a ponto de cobrir 
em curto prazo as despesas com a sua implantação [ 1.01 , 1.02,
1.05 , 1.06 ].
A título de exemplo [l.02], o Departamento de Indús­
tria do Reino Unido publicou em 1975 os benefícios de se introdu 
zirem sistemas de monitoramento nas indústrias britânicas. Segun 
do o relatório, se apenas 2.000 fábricas adotassem tais sistemas 
haveria uma economia, anual de £180 milhões contra um custo ope­
racional e de investimento de £30 milhões. Ainda a título de e 
xenrplo [1.02], a Norv;egian Chemical, revisava suas duzentas (200) 
bcmbas uma vez por ano com data fixa. Alem disso ocorriam anual 
en te trinta! (30) quebras súbitas atribuídas a falhas introduz - 
das pela intervenção humana quando do reparo, mais dezessete (.17) 
quebras por causas desconhecidas, perfazendo um total anual de 
duzentas e quarenta e sete (247) operações de reparo. Usando o 
sistema de monitoramento passou-se a ter quatorze (14) repares 
anuais, todos planejados e com o tempo de quebra da máquina pre 
visível. Defeitos poderão ser identificados seis (6) aie 
ses antes que o reparo se torne necessário [1.07].
Entre os componentes mais comuns da maioria das máqui- 
nai.;,- encontram-se as engrenagens. Devido ao crescente uso de tèc 
nicas de monitoramento de máquinas pela industria, tornaram-se 
necessários estudos para a descoberta de novas ferramentas mate­
máticas que, em conjunto com os equipamentos de medição, proces­
samento e análise, venham a contribuir na detecção de defeitos 
deste elemento de máquinas. Assim, a obtenção de novas técnicas
6contribuirá para aumentar a confiança na identificaçao e locali­
zação de defeitos.
Os estudos experimentais deste trabalho serão realiza­
dos sobre um redutor de velocidade FALK 2050 Y3 - B - 194, fa­
bricado pela FALK do Brasil Ltda. Este serã acionado por um mo­
tor W E G : modelo 112 M 375, 4 CV, 3 FAS, 220 V, 1740 rpm. Um de­
senho da vista superior esta mostrado na figura 1.1.
Figura 1.1 - Vista superior do redutor 
de velocidades FALK.




de rotação do primeiro eixo ou ei­
fm2 é a freqüência de rotação do segundo eixo;
fm3 é a freqüência de rotação do terceiro eixo;




de rotação do quarto eixo ou eixo
% ê a freqüência do primeiro engrenamento;
fg2 ê a freqüência do segundo engrenamento;
é a freqüência do terceiro engrenamento;
V Rí , 1-í. R.9 , Ry , R^ » R3 ’ R4 ’ R4 são os rolamentos do
redutor.
Z. , ZT,, Zr,, Z.%. /.' é Z,, são os números de dentes das 
A  ’ B ? C ij ■ E F
engren&gens, respectivamente A, B , C, D, E e F.
1.2- REVISÃO BIBLiOGRíFICA
Ha \rarios anos, i:em havido grande interesse pela aplica 
ção de monitoramento de vibrações, para determinar as condições 
funcionais de engrenagens. Principalmente, no final da década 
de 1960 quando a industria começou a mostrar interesse pelo mon^L 
toramento de máquinas.
Vibrações são geradas na freqüência de engrenamento co­
mo resultado úe desvios r>.o perfil ideal dos dentes, oriundos do 
processo de fabricação, deflexão devida ã carga ou desgastes 
[[1.08,1.09 1. A análise de sinais de vibração de pares engrena­
dos geralmente tem início na observação da modulação em amplitu-
8de £l.06]. Quando existe um defeito em um par dé engrenagens 
(ou num engrenamento), a freqüência de engrenamento pode ser mo­
dulada pela velocidade do defeito Ql.10].
Segundo Taylor £l.07] e Jacobs Ql.10], excentricidades, 
defeitos em dentes, cargas e desgastes em engrenagens apresenta­
ram espectros contendo a freqüência de engrenamento com pequenos 
picos (lobulos laterais) igualmente espaçados acima e abaixo des^  
ta. Se um evento ocorrer em cada rotação, a diferença entre a 
freqüência de engrenamento e o primeiro lobulo lateral dará a ro 
tação da engrenagem defeituosa. Quando dois eventos ocorrem em 
uma engrenagem durante cada rotação, a diferença de freqüências 
serã duas vezes a velocidade da engrenagem defeituosa. 0 número 
e a amplitude dos lobulos laterais podem ser usaàoi como indica­
dores da severidade do desgaste £l.lüj.
Drosjack e Houser [1.11 ] desenvoIveram um modelo mate­
mático para descrever o comportamento, sob o ponto de vista dinâ 
mico, de caixas de engrenagens em boas condições e posteriormen 
te com falhas, tal como um pequeno füro ã altura da linha primi­
tiva de um dente de uma engrenagem da caixa. Esta falha dã ori­
gem a uma modulação em amplitude. 0 espectro de-.te sinal apre­
senta um grande número de lobulos laterais quaú-e uniformemente 
espaçados em torno da freqüência de engrenamentc* Por outro la­
do, estendendo a falha aos dentes adjacentes, o espectro apresen 
ta um grande número de lobulos laterais mais «grupados em torno 
desta e harmônicos da mesma.
Randall £ 1.12 ] afirma que em virtude da modula­
ção em amplitude e freqüência, ê muito comum que os espectros de
9vibrações de caixas de engrenagens possuam lobulos laterais igual, 
mente espaçados em torno da freqüência de engrenamento e harmônjL 
cos desta. Tais lobulos são encontrados freqüentemente em espec 
tros de caixas de engrenagens em boas condições. Mudanças na 
quantidade e amplitude destes geralmente indicam desgastes nas 
condições do sistema. 0 espaçamento entre eles poderá fornecer 
importantes informações sobre a fonte de modulação. Quando exis 
te um certo numero de fontes de modulação ou defeitos, cada uma 
dã origem a uma família de lobulos laterais. Estes se sobrepõem 
tornando-se difícil a sua identificação.
Randall [”1.12,1.13,1.14,1.15]. afirma que nestes casos, 
principalmente, a técnica do"cepstrum" terá uma melhor aplicação 
do que o espectro. Isto porque toda uma família de harmônicos 
vi o "cepstrum" é reduzida basicamente a uma componente (o primei­
ro pico), o qual ê mais fácil para se observar (ver figura 1.2), 
Este também pode ser usado para identificar periodicidade em es­
pectros, tais como: lobulos laterais, ecos ...etc.
Existem várias formas de "cepstrum" mas todas podem de 
urua maneira geral ser definidas como o espectro do logaritmo do 
espectro [ l .15] .
1,3- OBJETIVOS DO TRABALHO
0 objetivo deste trabalho é apresentar um estudo para 
diagnosticar antecipadamente falhas em engrenagens de um redutor 
de velocidades, através de medições, análises e comparações de 






fh= E spaça  m entos  harm ôn icos
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b) E sp e c tro  de P o tê n c ia
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Figura 1.2 —  Sinal no tempo, fre- 
qtlencia e "cepstrum".
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C A P Í T U L O  2
MEDIÇÕES DAS CARACTERÍSTICAS DE 
VIBRAÇÃO DO REDUTOR
2.1- PRELIMINARES
Serão aqui descritas as características de vibração do re 
dutor de velocidades de engrenagens "FALK 2050 Y 3-B-194, RG 791796" , 
sendo estas: as freqüências naturais, os fatores de amortecimen­
to e os modos de vibração. Na sua determinação foi utilizado o 
sistema de Analise Modal do analisador de Fourier Hewlett-Packard
- 5451 C. ,
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2.2- INTRODUÇÃO
Todos os sistemas mecânicos (no presente caso o redutor 
de engrenagens) possuem características próprias de vibração co­
mo:
a) modos de vibração;
b) freqüência natural de cada modo de vibração;
c) amortecimento de cada modo de vibração»
0 conhecimento de tais característica:; torna-se impor­
tante, principalmente, por três razões:
a) Com a analise das' configurações . efpaciais do.? modos de vibra­
ção do sistema mecânico, fornecidos pela analise y/u:dal, ê possí­
vel determinar situações críticas deste, nas qua.U;> pontos impor 
tantes serão localizados entre eles, aqueles onde amortecedores 
ou vínculos podem- ser empregados com a finalidade de proteger o 
sistema [[2.01 J;
\
b). A analise modal fornece informações que são importantes para 
a posterior eliminação de ruídos e vibrações indesejáveis [2.01]. 
Com a determinação das freqüências naturais do sisvema. pode-se 
saber, de antemão, se surgirão ressonâncias durante sua opera­
ção. As freqüências naturais tarnbêm podem ser usadas para a. iden 
tificação de engrenagens defeituosas em redutores de velocidades 
[2.02,2.03];
c) Por fornecer uma configuração espacial do sistema mecânico que 
permite examinar os efeitos da mudança de massa, rigidez e amor­
15
tecimento com detalhes; permitindo com isto uma verificação e a- 
juste do modelo matemático do sistema []2,0l].
As excitações são, no presente caso, caracterizadas pe­
las rotações de entrada e de saída, pelas freqüências de engrena 
mentos e freqüências decorrentes de falhas que provocarão vibra­
ções forçadas no sistema. Quando as freqüências de excitação es 
tão próximas das freqüências naturais do sistema, os níveis de 
vibração irão aumentar consideravelmente, dependendo do amorteci 
mento desses modos. Por outro lado, quando as freqüências de ex 
citação estão afastadas das freqüências naturais do sistema, se­
rão produzidas vibrações com pequenas amplitudes.
Portanto, no intuito de se pesquisar a manutenção pre­
ventiva e/ou preditiva de máquinas através de medição e análise 
cie sinais de vibração, torna-se importante o conhecimento das ca 
racterísticas de vibração anteriormente citadas.
Serão apresentadas neste capítulo as característica.'; de 





Para tal propósito, foram utilizados dois métodos inde­
pendentes:
aj espectro de resposta e 
b) análise modal.
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Na consecução de ambos sao utilizadas técnicas digitais 
de processamento e análise de sinais.
2.3- FREQUÊNCIAS NATURAIS DE VIBRAÇÃO
£ de grande importância o conhecimento das freqüências 
naturais do sistema, pois ê nestas freqüências que ele responde 
de maneira mais acentuada.
A transformada de Fourier, possibilita determinar tais 
freqüências através da transformação do sinal de vibração da rej; 
posta do sistema do domínio de tempo para o domínio de freqüên­
cia. Ela ê definida matematicamente pela seguinte expressão:




fx(t) e-ia)t dt (2.1)
onde: f (t) é o sinal no domínio do tempo;X
F (to) ê o sinal no domínio de freqüência, eA.
T ê o tempo de duração da amostra.
Com a utilização de técnicas computacionais através do 
analisador de Fourier HP5451C, a integração da equação (2.1) é 
feita discretamente, através de somatorio, usando o programa da 
transformada rãpida de Fourier (T.R.F.):
F (k) = Z f (n) e 27Tlk n/N ; k = 0, 1, 2...N-1 (2.2)
x n=0 x
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onde: f (n) são os valores digitalizados da função eqüidistan
tes de um intervalo de tempo At;
N ê o numero de pontos usados na conversão analõgi- 
co-digital.
Para evitar erros de dobramento ("aliasing") quando da
conversão do sinal analogico em valores digitais, deverá ser uti
lizado um filtro passa-baixas na entrada do analisador. 0 mesmo
deve ser regulado na freqüência de corte fc, de sorte que
fc < —  F [2.04,2.05,2.01 ] .
2 max
onde: F é a freqüência máxima de interesse da análise. A
max 1 ■ ~
dicionalmente a freqüência de corte dos filtros deve ser escolhi 
eis, de forma que todas as outras freqüências importantes do sijte 
ma sejam inferiores a ela.
2.4- MEDIÇÃO DAS FREQUÊNCIAS NATURAIS ATRAVÉS DO ESPECTRO Dli 
RESPOSTA
\
Antes de se fazer a análise modal utilizando o sistema 
IÍP 5451 C, faz-se necessária a definição das faixas de localiza­
ção das freqüências naturais dos componentes do redutor de engre 
nagêns. Tais valores deverão ser confirmados posteriormente pe­
les resultados obtidos através da análise modal.
0 transdutor de vibração (acelerômetro piezoelêtrico 
811716 tipo 4366 B § K) foi fixado em determinadas posições dos 
componentes do redutor.
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Foi projetado um martelo de impulso de neoprene, visto 
que este material diminui a reflexão de ondas através do mesmo 
em função do seu alto amortecimento (ver figura 2.1). Ele foi 
usado para excitar tais componentes. As suas respostas, após
Figura 2.1 - Martelo de impulso.
transformadas em sinais elétricos pelo acelerômetro, passam 
por um pré-amplificador de carga 2651 B Ç K, daí se dirigindo ao fil^
19
tro HP 54440 A e apos ao conversor analogico-digítal HP 5466 B. 
Em seguida os sinais são processados e ê obtido o espectro em dB 
versus freqüência ou volts versus freqüência. Os resultados são 
observados no osciloscopio do analisador de Fourier tipo HP 5460 A 
e'registrados no plotador grafico digital (ver figura 2.2).
2.5- ANÁLISE MODAL
A análise modal baseia-se na determinação e processamen 
to das funções de transferencias obtidas através de medições das 
excitações e das respostas.
Antes do inicio das medições a estrutura a ser analisa­
da deverá ser discretiiiada em um determinado número de pontos, 
de sorte que estes, quando em conjunto, forneçam uma idéia geomji 
trica espacial mais próxima possível do corpo em teste (o número 
de pontos máximo para a finalidade acima ê de duzentos e cincoen 
ta 250 ), .Dentre estes escolhem-se os que fornecem para o coe 
ficiente de coerência valores em torno de um "1", nos quais se 
rão fixados o aceierômetro ou excitada a estrutura.
A aquisição dos sinais de excitação e de resposta pode­
rá ser feita de duas maneiras, a saber:
a) Colocando o aceIerômetro em um ponto qualquer da estrutura,se 
gundo a direção de excitação, e excitando-a naqueles pontos que 
fornecem valores em torno de um "1" para o coeficiente de coe­
rência;


















































rômetro segundo a direção de excitação naqueles pontos que forne 
cem valores em torno de um "1" para o coeficiente de coerência.
Dando seqüência, emprega-se o "software" da transforma­
da rãpida de Fourier (T.R.F.) para a obtenção da função de coe­
rência. Esta possui duas aplicações importantes:
a) poderá ser usada qualitativamente para determinar quanta.s mé­
dias N 1 são requeridas para reduzir o nível de ruído nas medi­
ções [2.01] ;
b) poderá ser usada como indicador da qualidade das funções de 
transferências medidas 2. 01 3J .
Toda técnica se baseia no uso de processamento digitai 
•j-i transformada rápida de Fourier para a obtenção da função ce 
transferência dos dados. Em seguida uma curva analítica é adap­
tada ãs mesmas para a identificação dos parâmetros modais.
Para uma maior compreensão, este processo encontra-se vnos 
trado nas figuras 2.3 e 2.4.
\
A figura 2.3, mostra uma barra sendo excitada por um 
martelo de impulso, o qual produz uma excitação de banda larga a 
cada impacto. Esta é captada por um transdutor de força fixado 
no martelo e a resposta do sistema por um acelerômetro fixo nes­
te.
Os sinais captados em tempo real passam simultanea 
mente por prê-amplificadores de cargas e por filtros pa­
ra evitar erros de dobramento ("aliasing") e definir a 
faixa de freqüências a ser analisada. Em seguida são digitali_
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zados simultaneamente em canais diferentes e processados pelo si_s 
tema do analisador de Fourier HP 5451 C (ver figura 2.5).
A função de transferência será obtida chamando o progra 
ma da transformada rápida de Fourier (T.R.F.) no analisador e a- 
plicando-o sobre os dados adquiridos, para obtenção dos espectros 
da excitação e resposta.
Uma completa disposição das funções de transferências 
medidas, uma para cada posição de excitação (ou resposta) na bar 
ra, formam um conjunto bãsico de dados, com os quais os modos de 






FORMA DOS MODOS 
FREO.DE RESSONÂNCIA
fats d e  a m o r t e c im e n t o s
f r e q u ê n c ia
Figura 2.3 - Medição e exibição do processo.
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A figura 2.4 mostra como as características de vibração 
são identificadas a partir das funções de transferências medi­
das. Os resultados podem ser apresentados no osciloscopio , 
impressora ou no plotador grafico digital do analisador de 
Fourier; ou podem ainda ser armazenados em disco para uso poste­
rior (ver figura 2.5).
Figura 2.4 - Dados modais das funções 
de transferências.
2.6- FUNÇÃO DE TRANSFERÊNCIA
Em sistemas de analise modal de dados transitórios, a
função de transferência H(f) ê obtida através da divisão da























































H (.f) = Gxy (f)
<^T (f)
onde: Gx .^ (f) é a media da densidade espectral de potência cru
zada da excitação e resposta;
G (f) ê a media da densidade espectral de potência 
da excitação.
Uma das mais nocivas características de sistemas digi­
tais para analise modai e o ruído externo, o qual tem como ori­
gem, dentre outras fontes5 a distorção dos sinais de excitação 
e de resposta,
Para. que este problema seja atenuado, o sistema permite 
que se tomem várias medi para cada ponto de medição, de sorte 
que o grau de contaminação das medições por ruído seja minimiza­
do, aumentando a qualidade das funções de transferências estima­
das.
0 efeito dc numero de médias sobre as funções de trans­
ferência, as quais servem de base para toda a análise modal, tem 
como conseqüência ur; .'jumento no nível de confiança e redução na 
variância (ver figura,2.6).
2.7- FUNÇÃO DE COERÊNCIA
A função de coerência indica a causalidade entre o sjl 
nal da excitação e o sinal da resposta.
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3 Médias 50 Médios
Figura 2.6 - Efeito do número de medias 
na funçao de transferência.
0 grau de qualidade das medições pode ser quantificado 
por meio da função de coerência, denotada por y 2 (2.3).
0 coeficiente de coerência entre dois sinais, o sinal 
da excitação no tempo x(t) e o sinal da resposta no tempo y(t), 
ê dado p o r :
Yjy (f) *
Gxyffl I2 (2.3)
Gxx tf) • Gyy (fJ
onde: G (f) e a media da densidade espectral de potência da
resposta.
Quando Ti v (f) - Î k J ’ïX = r.M.fl ■ vffj . xff) ■ x-(f) .
Gx x ‘ Gyy x*Cf) - x(f) . y*(f) • yCf)
a energia da excitaçao serã exclusivamente responsável pela res-
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posta para todas as freqüências da banda de analise, sem qual­
quer contribuição de outra excitação externa (* = complexo conju 
gado).
Se o valor do coeficiente de coerência for igual a zero 
(0), não existira qualquer correlação entre o sinal da excitação 
e o sinal da resposta. A figura 2.7 mostra o espectro de um si£ 
tema com um coeficiente aceitável.










Figura 2.7 - Funçao de transferencia com a 
respectiva funçao de coerencia.
2.8- RESULTADOS OBTIDOS PARA CADA COMPONENTE DO REDUTOR DE 
ENGRENAGENS
2.8.1- EIXO DE ENTRADA (Ver figura 2.8)
a) Diâmetro D| - 0,029 m;
b) Comprimento Lj - 0,44m;
c) N 9 de dentes da engrenagem helicoidal A, = 12;
d) Massa do eixo M - ^  2,30 kg.
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C A R C A Ç A
f m<r 0.14 Hz
fg3= 11,8 Hz
f m ,  =0,78 Hz 
f g ,  =348 Hz-------—-s
f m 2 = 4,7 Hz
4-  E IX O  (E ix o  de senda)
I -  E IX O  ( E ix o  de en trado  )'
fiti| = 2 9 Hz
Figura 2.8 - Vista superior do redutor 
de engrenagens.
Os resultados das freqüências naturais medidas atra­
vés do espectro de resposta estão mostrados nas figuras 2.9 e 
2 . 1 0 .
0 resultado obtido através do sistema de analise mo­
dal do HP5451 C, encontra-se na figura 2.11.
A tabela 2.1 mostra uma comparação entre os resulta­
dos fornecidos pelos dois métodos.
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FREQÜÊNCIA (Hz)
Figura 2.9 - Espectro tirado com o acelerômetro 
fixo na posição 1* .
lÓzV
FREQÜÊNCIA (Hz)
Figura 2.10 - Espectro tirado com o acelerômetro 
fixo na posição 2’.
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Figura 2.11 - Primeiro modo de vibração do eixo 
de entrada, freqUência = 593,5Hz.
N* do
modo
Método do espectro de 
resposta (ver figuras 
2.9 e 2.10)





Fator de amorte 
cimento médio (% )
1 576 593 ,5 9,6721
2 606 - -
Tabela 2.1 - Resultados fornecidos pelo espectro de resposta 
e análise modal para o eixo de entrada.
2.8.2- SEGUNDO EIXO (Ver figura 2.8)
a) Diâmetro - 0,0380 m;
b) Comprimento - 0,247 5 m;
c) N 9 de dentes das engrenagens helicoidais Zg = 73, = 14;
d) Massa do eixo com engrenagens M 2 ~ 6,40 kg.
Os resultados das freqüências naturais medidas atra­




Figura 2.12 - Espectro tirado com o acelerômetro fixo na 
extremidade da engrenagem B.
vtK52)
FREQÜÊNCIA  <Hz)
Figura 2.13 - Espectro tirado com o acelerômetro
fixo na posição 3' .
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FREQÜÊNCIA (Hz)
Figura 2.14 - Espectro tirado com o acelerômetro fixo próximo 
ao centro da engrenagem B.
Os resultados obtidos através do sistema de analise mo 
dal, encontram-se nas figuras 2.15, 2.16, 2.17 e tabela 2.2.
Figura 2.15 - Segundo modo de vibraçao do segundo
eixo, freqUência = 63,8 Hz.
Figura 2.16 - Quarto modo de vibrarão /!/-> r. j eixn íj~ • °raçao do segundo
eixo, freqüencia = 138,6 Hz.
Figura 2.17 - .« o  a. ’ iir^ ,  do 6egundo
eixo, freqüencia = 785,3 Hz.
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A tabela 2.2 mostra uma comparaçao entre os resulta­
dos fornecidos pelos dois métodos.
"N9 do 
modo
Método do espectro de 
resposta (figuras 2.12, 
2.13 e 2.14)
Método de analise modal 






X 4 4 _
2 67..5 63,8 6 5,52
3 96 91,09 52,02
4 136 138,6 11,44
5 66 7 686 61,16
6 76 0 785 ,3 13 ,04
Tabela 2.2 Rc-sal t;vdos fornecidos pelo espectro de resposta 
e analise modal para o segundo eixo.
2.8.3- TERCEIRO EIXO ÍVer figura 2.8)
a ) D i ame t r D - 0 , 0 5 7 m ;
b) Comprimento Lj~0,24m;
c) N'? de dentes das engrenagens helicoidais Zp = 85,
d) Massa do eixo com engrenagens Mj-15,40kg.
Os resultados cias freqüências naturais, medidas atra­
vés do espectro de resposta, estão mostrados nas figuras 2.18 e 
2.19.
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Figura 2.18 - Espectro tirado com o acelerômetro fixo na 
extremidade da engrenagem E .
(IO2) v
FREQUÊNCIA  (H z )
Figura 2.19 - Espectro tirado com o acelerômetro fixo proximo 
ao centro da engrenagem E.
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Os resultados obtidos através do sistema de analise mo 
dal encontram-se nas figuras 2.20, 2.21 e 2.22.
Figura 2.20 - Segundo modo de vibração do ter­
ceiro eixo, freqUencia = 103 Hz.
Figura 2.21 - Terceiro modo de vibração do te£
ceiro eixo, freqüência = 434 Hz.
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Figura 2.22 - Quarto modo de vibraçao do ter­
ceiro eixo, freqüência = 734Hz.
A tabela 2.3 mostra uma comparação entre os resulta­
dos fornecidos pelos dois métodos.
N 9 do 
modo
Método do espectro de 
re.sposta (figuras 2.18, 
2.19)
Método de análise modal 






1 45 - -
2 113 103 11,39
3 445 434 11,26
4 756 734 2,10
Tabela 2.3 - Resultados fornecidos pelo espectro de resposta 
e análise modal para o terceiro eixo.
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2.8.4- EIXO DE SAÍDÀ (Ver figura 2.8)
a) Diâmetro mêdio D^ = 0,15 m;
b) Comprimento = 0,565m;
c) N? de dentes da engrenagem helicoidaln Z^ = 79;
d) Massa do eixo com engrenagem M^ = 65 kg.
Os resultados das freqüências naturais, fornecidos pe 
lo espectro de resposta estão mostrados nas figuras 2.23, 2.24 
e 2.25.
Figura 2.23 - Espectro tirado com o acelerômetro fixo na 
extremidade da engrenagem F.
Figura 2.24 - Espectro tirado com o acelerometro 
fixo na posição 4' .
FREQ ÜÊNCIA  1Hz)
Figura 2.25 - Espectro tirado com o acelerometro 




Os resultados obtidos através do sistema de analise mo 
mostrados nas figuras 2.26, 2.27, 2.28, 2.29, 2.30, 
, 2.33, 2.34, 2.35, 2.36 e tabela 2.4.
Figura 2.26 - Primeiro modo de vibraçao visto na 
engrenagem F do eixo de saída, 
vista (1,1,1), freqüência= 30,9 Hz.
Figura 2.27 - Primeiro modo de vibraçao visto na engrena_
gem F, vista (-1,0,0), freqüência = 30, 9 Hz.
Figura 2.28 - Primeiro modo de vibraçao visto
na engrenagem F, vista (0,-l,0),
freqüência = 30,9 Hz.
Figura 2.29 - Quarto modo de vibraçao visto na 
engrenagem F, vista (1,-1,1), 
freqüência = 847 Hz.
Figura 2.30 - Quarto modo de vibraçao visto na
engrenagem F, _ vist-a'' ( 0 “ 0 y- 1)',
freqüência- =  847 Hz.
Figura 2.31 - Quarto modo de vibraçao do eixo 
de saída, freqliencia = 847 Hz.
Figura 2.32 - Quarto modo de vibraçao visto na 
engrenagem F, vista (0,-l,l), fre^ 
qüencia = 847 Hz.
Figura 2.33 - Quinto modo de vibraçao do eixo 
de saída, freqüência = 871 Hz.
Figura 2.34 - Sexto modo de vibraçao visto na
engrenagem F, vista (1,-1,1),
freqüência = 1216 Hz.
Figura 2.35 - Sexto modo de vibraçao visto 
na engrenagem F, vista(0,-1,0) 
freqUência = 1216 Hz.
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Figura 2.36 - Sexto modo de vibraçao do eixo 
de salda, freqüência = 1216 Hz.
A tabela 2.4 fornece uma comparação;entre os resulta­
dos fornecidos pelos dois métodos.
N<? do 
modo
Método do espectro de 














1 31,7 30,9 11,99
2 95 ,2 98,48 0,0072
3 842 847,27 0,4569
4 868 8 71,21 0,9195
5 1182 1205 1,0254
6 1218......... 1216 . 0,8047
Tabela 2.4 - Resultados fornecidos pelo espectro de resposta e 
análise modal para o eixo de saída.
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2.8.5- CARCAÇA (Ver figura 2.37)
a) Comprimento L = 0,6m;
b) Largura L' = 0,3 m;
c) Altura h = 0,41m;
d) Massa Mc = 290 kg.
Figura 2.37 - Carcaça.
Os resultados das freqüências naturais, fornecidos p£ 
lo espectro de resposta estão mostrados nas figuras 2.38, 2.39, 
2.40 e 2.41.
(IO2) V
X 10 ' FREQÜÊNCIA ( H z )
Figura 2.38 - Espectro tirado com o acelerômetro 
fixo na posição n9 2.
(K52)
FREQ Ü Ê N C IA  (Hz)
Figura 2.39 - Espectro tirado com o acelerômetro 
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FREQÜÊNCIA (H z )
Figura 2.40 - Espectro tirado com o ac.elerômetro 
fixo na posição n? 7 .
FREQÜENCIA (H z)
Figura 2.41 - Espectro tirado com o acelerômetro
fixo na posição n9 2.
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Os resultados obtidos através do sistema de análise 
dal encontram-se nas figuras 2.42, 2.43, 2.44, 2.45, 2.46, 2. 
2.48, 2.49, 2.50, 2.51, 2.52 e 2.53.
Figura 2.42 - Primeiro modo de vibração da carcaça, 
vista (1,1,1), freqüência = 25 Hz.
mo
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Figura 2.43 - Primeiro modo de vibração da carcaça,
vista (0,1,0), freqüência = 25 Hz.
Figura 2.44 - Segundo modo de vibraçao., da carcaça, 
vista (1,1-,iy, freqüência = 37,9 Hz.
Figura 2.45 - Segundo modo de vibraçao da carcaça,
vista (0,1,0), freqüência = 37,9 Hz.
Figura 2.46 - Terceiro modo de vibraçao da carcaça, 
vista (1,1,1), freqüência = 79,3 Hz.
Figura 2.47 - Terceiro modo de vibraçao da carcaça,
vista (0,1,0), freqüencia = 79,3 Hz.
Figura 2.48 - Quarto modo de vibração da carcaça, 
vista (1,1,1)', freqüência = 661 Hz.
Figura 2.49 - Quarto modo de vibração da carcaça,
vista (0,1,0), freqüência = 661 Hz.
Figura 2.50 - Quinto modo de vibraçao da carcaça,
vista (1,1,1), freqüência = 760 Hz.
Figura 2.51 - Quinto modo de vibração da carcaça,
vista (0,1,0), freqüencia = 760 Hz.
Figura 2.52 - Sexto modo de vibração da carcaça, 
vista (1,1,1), freqüência = 965 Hz.
Figura 2.53 - Sexto modo de vibração da carcaça, 
vista (0,1,0), freqüência= 965 Hz.
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A tabela 2.5 mostra uma comparação entre os resulta­
dos obtidos pelos dois métodos.
.N9 do 
modo
Método do espectro de 
resposta (figuras 2,38, 






. 2.42, 2.43, 
2.46, 2.47, 2.48, 
2.51, 2.52e 2.53)
Freqüência Fator de amorteci­
Freqüência (Hz) média (Hz) mento médio (íi)
1. 21,9 25 18,50
2 37,8 37,9 9,12
3 79,3 16,85
4 6 5 0 661' 9,66
5 7 6 6 760 4,19
6 9 63 965 2,01
7 1120 1115 ,3 1,2856
8 .' ........ 123 8 ... 1239 ....  0,3178
Tabela 2.5 - Resultados obtidos através do espectro de resposta 
e sistema de análise modal para a carcaça.
2.9- COMENTÁRIOS DOS RESULTADOS
0 sistema tem como freqüência de entrada fnij = 29 Hz, 
por ser esta a rotação (dado de placa) do motor elétrico u?;ado 
para acionar o redutor de engrenagens.
Foram identificadas as características de vibração (fre_ 
qfiencias naturais, modos de vibração e fatores de amortecimento) 
para cada parte do redutor, a saber:
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a) eixo de entrada com engrenagem A;
b) segundo eixo com engrenagem B e C;
c) terceiro eixo com engrenagens D e  E;
d) eixo de saída com engrenagem F e
e) carcaça.
a) Eixo de entrada
Para o eixo de entrada, foi observado que as freqüên­
cias de excitações (entrada fm-^  = 29 Hz, primeiro engrenamento 
fg-i = 348 Hz) , encontram-se afastadas das freqüências naturais 
do referido eixo 593 Hz e 606 Hz. Embora o vigésimo harmônico 
d;-: fm^ j , 580 Hz, esteja próximo da primeira freqüência natural, 
.5^3,5 Hz, deste referido eixo (ver tabela 2.1).
b) Segundo eixo
O segundo eixo possui as seguintes freqüências de exci­
tações: primeiro engrenamento, 348'Hz, segundo engrenamento, fg-,
66,6 Hz. Observa-se que fg? e seus segundo (133,2 Hz) e deci- 
;no (666 Hz) harmônicos estão próximos da segunda (63,8 Hz), quar- 
tri (138,6 Hz) e quinta (686 Hz) freqüências naturais deste refe­
rido eixo (ver tabela 2.2).
c) Terceiro eixo
O terceiro eixo possui as seguintes freqüências de exci 
tações: segundo engrenamento, 66,6 Hz, e terceiro engrenamento, 
fgj = 11,8 Hz. Observa-se que o quarto harmônico de fg^ (47,2 Hz)
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esta próximo da primeira freqüência natural (45 Hz) deste referi^ 
do eixo (ver tabela 2.3).
d) Eixo de saída
0 eixo de saída possui as seguintes freqüências de exci^ 
tações: terceiro engrenamento, 11,8 Hz, e a sua freqüência de ro 
tação, fm^ = 0,14 Hz. Observa-se que o terceiro (35,4 Hz) e o o jl  
tavo (94,4.Hz) harmônicos da freqüência de engrenamento fg^
11,8 Hz estão próximos da primeira (31,7 Hz) e da segunda (95,2 Hz) 
freqüências naturais deste referido eixo (ver tabela 2.4).
e) Carcaça
A carcaça possui as seguintes freqüências de excitações : 
entrada = 29 Hz, primeiro engrenamento, fg = 348 Hz, rota­
ção do segundo eixo, frn- 4,7 Hz, segundo engrenamento, fg£
66,6 Hz, rotação do terceiro eixo, fm^. = 0,7 8 Hz, terceiro engr£ 
namento, fg-, = 11,7 H z . e rotação de saída, fm^ = 0,14 Hz. Foi ob 
servado que: a freqüência de entrada (fm^ = 29 Hz) encontra-se pró­
xima da primeira (25 Hz) freqüência natural da carcaça; o primei 
ro (696 Hz) e o segundo (3 044 Hz) harmônicos da freqüência de en­
grenamento (fg^ ~ 348Hz) encontram-se próximos da quinta(760 Hz) 
e sétima (1115,3Hz) freqüências naturais da carcaça, e o segundo 
(2 2,6 Hz) e o terceiro (3 5,4 Hz) harmônicos da freqüência de engre 
namento (fg^ ~ 11,3 11?..) encontram-se também próximos da primeira 
(25 Hz) e segunda (37,9 Hz) freqüências naturais da carcaça (ver 
tabela 2.5).
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2.10 - FREQUÊNCIAS CARACTERÍSTICAS DOS ROLAMENTOS
Para cada tipo de rolamento usado no sistema (redutor 
de engrenagens), as freqüências características médias de rota­
ção podem ser calculadas mediante equações encontradas em £2.06 3* 
Estas, juntamente com as velocidades de rotações e numero de den 
tes das engrenagens, proporcionarão a elaboração de um diagrama 
de referência para diagnostico, o qual deve ser elaborado para 
cada maquina (ver tabela 2.6).
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f5 = -E -- f2 d z
Rotação do rolete
Tabela 2.6 - Expressões para o calculo das freqüêrx 
cias características dos rolamentos.
onde : rpm ê a rotação do eixo de entrada e do anel interno 
em rotações/minuto;
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B' é o número de roletes;
d ê o diâmetro mêdio dos roletes em (m)';
p ê o diâmetro primitivo do rolamento em (m);
a ê o ângulo de contato em (?)
Os valores das freqüências características dos 
os usados no redutor de engrenagens estão mostrados na 
. / .
2.11- FREQÜÊNCIA DE ENGRENAMENTO
fg = -I2ÍL . z 
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Onde :
rpm ê a rotação do eixo em rotação/minuto 
Z ê o numero d.e dentes da engrenagem.
As freqüências de engrenamentos fgn > n = 1, 







































































































































































Tabela 2.8 - Freqüências dos componentes individuais.
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2,12- CONCLUSÕES
Foram analisados todos os componentes do redutor de en 
grenagens, isoladamente. Tornaram-se conhecidas as freqüências 
naturais, os'modos de vibração e os fatores de amortecimento pa­
ra cada componente do redutor.
Apôs a analise de todas as freqüências de excitações e 
ressonâncias, foi notado que para a freqüência de rotação de en­
trada (dado de placa do motor elétrico = 29 Hz) o redutor apre­
sentará sensíveis níveis de vibrações, devido as seguintes razões:
a) A freqüência de engrenamento fg 2 " 6 6 ,6 Hz e seus 
segundo (133,2 Hz) e décimo ( 6 6 6  Hz) harmônicos estão próximos da 
segunda (67, ó Hz) , quartu (.136 Hz) e quinta (667 Hz) freqüências 
naturais do segundo eixo.
b) 0 terceiro (.’5,4 Hz) e oitavo (94,4 Hz) harmônicos 
da freqüência de engrenamento fg^ = 11,8 Hz estão próximos da 
primeira (31,7 Hz) e..segunda (95,2 Hz) freqüências naturais do 
eixo de saída. \
c) A freqüãr.cia de entrada fm^ . = 29 Hz encontra-se pró 
xima da primeira (25 Hz) freqüência natural da carcaça. 0 segun 
do (22,6 Hz) e terceiro (/>5.4Hz) harmônicos da freqüência de en 
grenamento fgV) ~ 11,8 Hz encontram-se próximos da primeira (25 Hz) 
e segunda freqüência natural da carcaça.
d) 0 primeiro (696 Hz) e o segundo (1044 Hz) harmônicos 
da freqüência de engrenamento fg^ = 348 Hz encontram-se próxi­
mos ãs freqüências do quinto (760 Hz) e sétimo (1115,3 Hz) modos
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de vibração da carcaça.
Recomenda-se que alterações sejam feitas de modo a evi^ 
tar aproximações entre as freqüências de excitação e as freqüên 
cias naturais acima citadas; pois, surgindo uma falha em um ele­
mento envolvido na geração de freqüência de excitação, serã pro­
duzido um pulso que poderã excitar as freqüências naturais dos 
componentes em contato, provocando ressonâncias. Estas provoca­
rão aumento de níveis de vibração, favorecendo a fadiga e chegan 
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VERIFICAÇÃO DA MONTAGEM DO SISTEMA. E 
MEDIÇÃO DOS SINAIS DE VIBRAÇÃO
3.1- GENERALIDADES
O modelo matemático que será apresentado ao Capítulo 5, 
representando o sinal de vibração gerado em um engrenamento, le­
va em consideração apenas um par engrenado. Assim, na seqüência 
deste trabalho, se faz necessário ter um par de engrenagens, co­
mo é mostrado na figura 3.1.
A avaliação das condições de funcionamento da montagem 
do sistema tem como finalidade detectar prováveis defeitos de fa 
bricação, ou originados pela interferência humana, quando da mon 
tagem do mesmo.
I -  EIXO fm,= 29 Hz
Figura 3.1 - Redutor de engrenagens com um engrenamento.
Com este fim, foram feitas medições de sinais de vibra­
ção no tempo (valores de pico e RMS) e análises em freqüência 
dos sinais captados com amplitudes em dB, em diferentes pontos 
do sistema, da sua base e do piso.
3.2- MONTAGEM
A figura 3.2 mostra a montagem do sistema em estudo, que 
consiste de:
Figura 3.2 - Montagem do sistema.
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a) base construída em concreto e aço com um volume V' - 0,2557 m 3 
e uma massa ^606,481^. Esta tem aproximadamente 1,4 vezes 
a massa do conjunto motor elétrico, redutor e acoplamento;
b) motor eletrico "WEG" modelo 112M 375, potência 4 cv, trifa 
sico, rotação 1740 rpm, usado para acionar o redutor;
c) acoplamento "STEELFLEX" tipo F, fabricado pela FALK do 
Brasil Ltda;
d) redutor de velocidades FALK 2050 Y 3 - B - 194, massa M - 380kg;
e'j isoladores de borracha, usados para minimizar a transmissão 
de vibração para o piso e vice-versa.
As freqüências naturais do redutos e as de excitação tn 
ccntram-se acima de •5 Hz (ver tabelas 2.1, 2.2, 2.5 ,e 2.8 - Cap.í 
í. iilo 2 ) .
3.3- CALIBRAÇÃO DO SINAL DE VIBRAÇÃO
Para a calibração do sinal de vibração foram utilizados 
os seguintes equipamentos: calibrador de acelerômetro 4291 B § K >  
acelerômetro piezoeletrico 811716 tipo 4366 B § K, prê-amplifi 
crdor de carga tipo 2626 B q K, osciloscópio LEEPUC MO D 705 e 
aníilisador de Fourier HP5451 C (ver esquema de montagem mostra­
do na figura 3.3).
O calibrador de acelerômetro gera 1 0  m/s2 , equivalente 
a 1,03V de amplitude (ver figura 3.4a). Seguindo o esquema de 
montagem, o sinal passa pelo prê-amplificador de carga, regulado
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10 m
A CELER0M ETR0  
PIEZO - ELETICO
PRE AMPLIFICADOR  
DE CARGA 2626
FOURIER ANALYZER  
5451 C
Figura 3.3 - Esquema de montagem usado para calji 
bração do sinal de vibraçao.
TEMPO (S)
Figura 3.4a - Sinal no tempo da fonte de calibração.
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na posição 1 volt / unidade de saída, e daí seguindo ao analisa 
dor de Fourier. Neste, aplica-se a janela de Hanning, obtém-se 
a transformada de Fourier e tira-se 20 vezes «o logaritmo do mo­
dulo da transformada de Fourier, obtendo-se o espectro em dB com 
uma amplitude de -13 dB (ver figura 3.4b). Desta forma, pode-se 
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FREQÜÊNCIA (Hz)
Figura 3.4b,- Espectro da fonte de referência de aceleraçao.
3.4- MAPEAMENTO DOS NÍVEIS DE VIBRAÇÃO DO SISTEMA
Os níveis de vibração foram medidos com o objetivo de 
detectar ressonâncias e/ou níveis altos de vibração provocados 
por montagens inadequadas e não por defeitos em componentes iso­
lados do redutor.
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A figura 3.5 mostra os pontos e as direções (X,Y e Z) de 
medição dos valores de pico e RMS. Os níveis medidos são apre­
sentados na tabela 3.1.
Figura 3.5 - Posiçoes de medições 
do sistema e piso.
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Tabela 3.1 - Níveis de vibrações do sistema e piso.
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Para as medições dos níveis de vibração forain usados o 
medidor de vibração 2511 B § K e o acelerômetro piezo-elêtrico 
811716 B § K tipo 4366.
Também, foi gravado em um gravador de fita magnética co 
mum, o ruído gerado por um engrenamento em boas condições, para 
posterior comparação qualitativa como ruído gerado quando da co­
locação de um furo em um flanco de um.dente, e um dente parcial­
mente quebrado em uma das engrenagens (Capítulo 4).
3.4.1- COMENTÁRIOS
Os níveis relativamente altos de vibração apresenta­
do.'» nas posições 1 e 2 , ocorrem devido a que estes pontos encon­
tram-se sobre uma das principais fontes de excitação, o motor e 
Xetrico, enquanto se observa üma sensível redução entre as posi- 
çoes 2 e 3, 3 e S, 9 e 11, 14 e 16. Conclui-se, portanto, que 
os isoladores de vibração da base e os calços do • motor elétrico 
estão reduzindo os níveis das vibrações transmitidas.
Também, são observados níveis relativamente altos de 
vibração nas posições 6 , 7, 8 e 12. Isto deve-se ao fato da fre 
qílência de rotação do primeiro eixo, 29 Hz, encontrar-se próxima 
da primeira freqüência ’natural, 25 Hz, da carcaça (ver tabela. 2,5 
■■ Capítulo 2) . Provavelmente o nível alto de vibração na posi ­
ção 6 , seja também devido aos esforços axiais das engrenagens he 
licoidais A e B (ver figura 3.1).
3.5- ANÁLISE ESPECTRAL
Para justificar as causas dos níveis relativamente al­
tos de vibração nas posições 6 , 7, 8 e 12, torna-se também ne­
cessária a analise espectral.
A banda de freqüência a ser analisada foi escolhida de 
acordo com:
a) freqüência de engrenamento: fg^ = 348 Hz;
b) freqüências de rotação do primeiro e segundo eixos: 29 Hz e 
4, 7 Hz;
c) primeiras freqüências -naturais dos componentes do redutor: 
593,5 Hz, 7iíc J H z  e 123? Hz;
d) freqüências caracter .1 sticas dos rolamentos (ver tabela 2,7 —  
Capitulo 2) „
A largura da banda de freqüências de analise usada e de 
0- a 125-0 H z » O numero de pontos (N = 40S6) utilizados na con­
versão analógica/ digital foi escolhido visando a máxima resolu 
ção em freqüência., â í , r>^ra a banda de freqüência a ser usada, 
visto que:
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F = — 1—  
max 0 ..2 At
onde: T ê o tempo de duração da amostra [s];
At ê o intervalo de amostragem £s ] e
F é a máxima freqüência de interesse do sinal a ser max n
analisado.
A freqüência de amostragem, n 9 de amostras/s, deve ser 
pelo menos duas vezes a freqüência máxima do sinal a ser analisa 
do [3.01,3,02] • 2FJY,r ., Portanto, os valores dos parâmetros uti­
lizados na analise pari.: a banda pesquizada, serão:
a) freqüência de corte cio filtro anti-"aliasingM : fc = 1250 Hz;
b) F = 2500 Hz;J max
c) F - 5000 amostras / s ; i
d) At =. 2 , i 0 ' s :.
e) T = 0,8122 s e
f) Af - 1,2 1:;’.
As figuras 5 . 6  e. 3.9 mostram os espectros medidos nas 
posições 6 , 7, 8 e 1 2  respectivamente.
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F R E Q Ü Ê N C IA  ( H z )
Figura 3.6 - Espectro medido na posição 6, N = 4096, 
fc = 1250 Hz e Fmax = 2500 Hz.
FREQ ÜÊNCIA  ( H z )
Figura 3.7 - Espectro medido na posição 7, N = 4096, 
fc = 1250 Hz e Fmax = 2500 Hz.
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F R E Q Ü Ê N C I A  ( H z )
Figura 3.8 - Espectro medido na posição 8, N = 4096, 
fc = 1250 Hz e Fmax = 2500 Hz.
Figura 3.9 - Espectro medido na posição 12, N =  4096, 
fc = 1250 Hz e Fmax = 2500 Hz.
3.5.1- EQUIPAMENTOS USADOS PARA AS MEDIÇÕES
1 - redutor de velocidades FALK;
2 - acelerômetro piezo-elétrico 811716 BÊjK tipo 4366;
3 - prê-amplificador de carga 2626 B § K;
4 - osciloscópio LEEPUC MOD 705 e
5 - analisador de Fourier HP5451C.
Figura 3.10 - Arranjo dos equipamentos com o acelerometro 
na posição 6 (ver figura 3.5).
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3.5.2- COMENTÁRIOS
Os picos mostrados nos espectros relacionam-se com as 
características dinâmicas do sistema: freqüências naturais, de 
engrenamentoi de rotações e freqüências características dos rola 
mentos.
Iniciando a análise pelas amplitudes dos componentes 
de baixa freqüência [3.03j dos espectros mostrados nas figuras 3.6 
a 3.9, observa-se que a freqüência de rotação do eixo de entra­
da, 29,91 Hz encontra-se próxima da primeira freqüência natural 
da carcaça, 25 Hz (vei tabela 2.5 - Capítulo 2),
O primeiro (719 Hz) e o segundo (1078 Hz) harmonicos da 
freqüência ci^  engrenamruo (358,89 Hz) encontram-se proximos as 
freqüências do quinto ( 76 0 Hz) e sétimo (1115,5Hz) modos de vibra 
ções da carcaça (ver tabela 2.5 - Capítulo 2).
A freqüência de rotação do motor eletrico, 29,91 Hz, a 
valiada através da án.al.ise espectral (ver figuras 3,6 a 3.9), di, 
fere da freqüência de rotação dada na placa do mesmo (29Hz). Por 
tanto, existe uma variação de velocidade de 3,1%.
3.6- CONCLUSÕES
0  mapeaniênto dos níveis de vibração do sistema: motor £ 
lêtrico, acoplamento, redutor e base, mostra características de 
uma boa montagem. Os níveis relativamente altos de vibração, que 
são apresentados nas posições 6 , 7, 8 e 12, ocorrem devido à pro
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ximidade das freqüências de rotaçãojdo eixo de entrada, de engre 
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C A P Í T U L O  4
ANÁLISE DOS SINAIS DE VIBRAÇÃO DO ENGRBNAMENTO 
EM BOAS CONDIÇÕES E COM FALHAS
4.1- INTRODUÇÃO
Foram feitas medições e analises do. sinal de vibração no 
tempo, histograma, espectro e ”cepstrum'! para a engrenagem A em 
boas condições (ver figura 3.1 ~ Capítulo 3), e com três tipos 
de falhas: desbalanceamento, furo em um flanco de um dente, e 
um dente parcialmente quebrado.
Os desbalanceamentos foram originados primeiramente 
através da colocação de uma massa m-^  = 31,6 g em um ra 
io r = 22,5 mm do eixo de entrada (ver figura 4.1), posterior­
mente através da colocação de uma massa = 87,9g na mesma 
posição do referido eixo.
Figura 4;1 - Redutor com eixo de en­
trada desbalanceado.
0 segundo tipo de falha foi provocado fazendo-se um pe­
queno furo num flanco de um dente; o terceiro quebrando-se parte 
deste mesmo dente.
Na aquisição do sinal de vibração o acelerômetro foi fi^  
xado na parte do redutor acima do eixo de entrada, o mais próxi­
mo da engrenagem A, com o seu eixo de sensibilidade mãxima for­
mando um ângulo 0 = 409 com o eixo de entrada (ver figura 4.1). 
Desta forma obtém-se sinais de vibração do engrenamento mais ní­
tidos, uma vez que o acelerômetro capta componentes tanto do es­
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forço axial quanto do esforço radial do engrenamento.
* Os histogramas mostrados nas figuras 4.5, 4.10, 4.15, 
4.21 e 4.26 foram obtidos usando-se o programa i (ver apêndi­
ce I ) , enquanto que para obtenção dos espectros com amplitudes 
em d B , os quais foram posteriormente calibrados em m/s2 (ver 
figuras 4.6, 4.12, 4.16, 4.19 e 4.24), foi usado o programa 2 
(ver apêndice I).
Para a obtenção de "cepstra" tais como aqueles mostra­
dos nas figuras 4.7, 4.8, 4.11, 4.13, 4,17, 4.18, 4.22, 4.2,3, 
4.27 e 4.28, segue-se os seguintes passos:
1 - entra-se como sinal tomado no tempo (t) , k o programa 3--a 
(ver apêndice I), obtendo-se o espectro de potência | 'F (w) |2 ;J\ .'V
2 - multiplica-se por uma constante empírica ?' •- 1012 , que e- 
quivale a multiplicar o espectro F (w) por 10*' . Isto para1 X
1
que as amplitudes dos picos no espectro de potência se tornem 
maiores do que 1.. e , conseqüentemente, o £ogFv..„. (f) > 0  (ver i- 
tem 5.2.4, letra c - Capítulo 5);
3 - entra-se no programa 3-b(ver apêndice I}, que executa 10 
vezes o logaritmo do modulo ao quadrado da transformada de Fou- 
rier, obtendo-se o espectro com amplitudes &n <• ■’>, divide-se o 
mesmo por 10 e entra-se novamente em valores absolutos, manten 
d.o-se o domínio de freqüência (ver item 5,2.4, letra c - Capí 
tulo 5) ;
4 - . tira-se a media para evitar problemas com s. componente DC 
do sinal;
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5 - aplica-se a transformada de Fourier e
6 - multiplica-se por seu conjugado, obtendo-se o "cepstrum".
Segundo Claessens [4.01], deve-se fazer a análise cepstral 
apenas da freqüência de engrenamento e as dos lóbulos laterais 
(ver figura 4.2), uma vez que estas são as mais prováveis de con 
tribuirem com informações sobre o estado dos dentes das engrena­
gens .
175N2 300Hz
FREQUÊNCIA! H z )
Figura 4.2 - Espectro considerando a freqüência de 
engrenamento e as correspondentes aos 
lóbulos laterais para obtenção do 
"cepstrum" segundo procedimento de 
Claessens [4.0l],
Desta forma, no sinal resultante do passo n 9 3, citado 
anteriormente, elimina-se as componentes acima e abaixo dos lóbu 
los laterais (ver figura 4.3) e dã-se seqüência aos passos res­
tantes para obtenção do "cepstrum".
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Kt  £  Nn  cn -  ^
I  7 * 1
" ,  l  i /
__j----------------- 1----------------- 1 | i i i i i
100 200 300 400 500 600 700 800 900 <000
FREQÜÊNCIA ( H z )
Figura 4.3 - Sinal em escala absoluta no domínio de-freqUencia 
com as componentes correspondentes ã freqüência 
de engrenamento e aos lóbulos laterais.
4.2- MEDIÇÕES DOS SINAIS DE VIBRAÇÃO GERADOS PELO ENGRENAMEN 
TO EM BOAS CONDIÇÕES
As medições dos sinais de vibração gerados pelo engrena 
mento envolvendo a engrenagem A em boas condições funcionais, 
foram tomadas como referências (ver figuras 4.4, 4.5, 4.6, 4.7 e 
4.8) para comparação posterior.
f10-4  200 400 600 800 '000  1200 1400 1600 1800 2000
TEMPO ( S 1
Figura 4.4 - Sinal no tempo para engrenagem A sem falha, numero 
de pontos usados na conversão analógica digital N = 
1024, freqüência máxima Fmax = 2500Hz , freqüência 
de corte fc = 500Hz e numero de médias N' = 1 .
Figura 4.5 - Histograma para o sinal no tempo da figura 4.4.
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m /s
F R E Q Ü Ê N C I A  l H z )
Figura 4.6 - Espectro para engrenagem A em boas condiçoes, número 
de pontos usados na conversão analógica digital N = 1024, 
freqüência máxima Fmax = 1000Hz, freqüência de corte 
fc = 500 Hz e numero de medias N' = 100.
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Figura 4.7 - "Cepstrum" para engrenagem A em boas condições.
(o5 v
Figura 4.8 - "Cepstrum" para engrenagem A em boas condiçoes 
segundo procedimento de Claessens [4.0l]
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4.3- MEDIÇÕES DOS SINAIS DE VIBRAÇÃO GERADOS POR DESBALANCEA 
MENTOS
4.3.1- MEDIÇÕES CORRESPONDENTES AO DESBALANCEAMENTO PROVOCA­
DO PELA MASSA
As medições dos sinais de vibração correspondentes ao 
desbalanceamento provocado pela massa m^ encontram-se nas figu 
ras 4.9, 4.10, 4.11, 4.12 e 4.13 respectivamente.
m /s
0,9 6
- 0 , 9 6
1200 i 4 0 0  1600 T~18 0 0  2 0 0 0  
T E M P O  l S  )
Figura 4.9 - Sinal no tempo para o desbalanceamento provocado pela 
massa m^, número de pontos usados na conversão analo^
maxgica digital N = 1024, freqüencia máxima
2500 Hz , freqüência de corte fc = 500 Hz e número 




















Figura 4.11 - "Cepstrum" para o desbalanceamento provocado pela massa m^.
5 =  33 ,5  X 10s, Ap=13219 V
Z =  6 7 X 1 0 ,  A p = 6177 V
Z - 0 , 2 0 0 5 s
92
m/s
Figura 4.12 - Espectro para o desbalanceamento provocado pela mas 
sa m^, número de pontos usados na conversão analó­
gica digital N = 1024, freqüência máxima Fmax = 
1000 Hz , freqtlência de corte fc = 500 Hz e nú 
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-4  2 0 0  4 0 0  6 0 0  800
T E M P O  ( S )
Figura 4.13 - "Cepstrum" para desbalanceamento provocado pela massa 
m^ segundo procedimento de Claessens [4.01].
4.3.2- MEDIÇÕES CORRESPONDENTES AO DESBALANCEAMENTO PROVOCA­
DO PELA MASSA m 2
As medições, dos sinais de vibração devido ao desbalan 
ceamento provocado pela massa encontram-se nas figuras 4.14,
4.15, 4.16, 4.17 e 4.18.
94
m /s
Figura 4.14 - Sinal no tempo para o desbalanceamento provocado pela 
massa m 2» numero de pontos usados na conversão analogi 
ca digital N - 1024, freqüência máxima F ^ y  = 2500 Hz, 
freqüência de corte fc = ’500Hz e número de medias 
N' = 1 .
«o-1
- 2  -
1 1 r
1600 1600 2 0 0 0  
T E M P O  ( s >
Figura 4.15 - Histograma para o sinal no tempo da figura 4.14.
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Figura 4.16 - Espectro para o desbalanceamento provocado pela massa n^, 
numero de pontos usados na conversão analógica digital N = 
1024, freqüência máxima FTT13Y = 1000 Hz , freqüência de cor 
te fc = 500 Hz e numero de médias N T = 100.
9 6
to5 v
Figura 4.17 - "Cepstrum" para o desbalanceamento provocado pela massa n^.
Figura 4.18 - "Cepstrum" para o desbalanceamento provocado pela massa m„ 






















As medições e analises dos sinais de vibração para os 
desbalanceamentos provocados pelas massas m^ e geraram as
seguintes informações:
a) o sinal no tempo para o desbalanceamento provocado pela massa 
m 2 (ver figura 4.14) apresenta pulsos originados pela respectiva 
falha. 0 espaçamento entre os pulsos T 1 r- 34.10 J s ê igual ao 
período de rotação da engrenagem A. Desta forma, quando o si­
nal no tempo apresenta tais pulsos, torna-se possível a identif 
cação de engrenagens defeituosas;
b) os histogramas (ver figuras 4.10 e 4.15) apresentam formas 
intermediárias entre a de um sinal senoidal e a de um sinal gau_s 
siano, assemelhando-se mais ã segunda forma. Conclui-se portan­
to, que apesar de existirem componentes discretas nos sinais to­
mados no tempo, figuras 4.9 e 4.14, as formas dos histogramas 
não as revelam com clareza;
c) os espectros das figuras 4.12 e 4„16 apresentam três faixas 
importantes de freqüências: a primeira, que corresponde â fre­
qüência de rotação de entrada, 29, 3 Hz, e os harmônicos da mesma 
(60,5 Hz e 119,2 Hz); a segunda, que se encontra «m torno de 
150 Hz , na qual estão contidas certas freqüência^» dos rolamentos 
[4.02,4.03,4.04]]; e a terceira, que se encontra, entre I. 69 IIz e 500 Hz. 
Nesta, são encontradas a freqüência de engrenamento 359,3Hz e as 
correspondentes aos lõbulos laterais (299,8 Hz, 330 Hz , 388,6 Hz, 
e 420 H z ) . Observa-se que as amplitudes nas freqüências de en- 
grenamento e lobulos laterais para o desbalanceamento provocado
■ 4.3.3- COMENTÁRIOS
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des correspondentes no espectro para o desbalanceamento provoca­
do pela massa m^ (ver figura 4.12). Assim, aumentando o desba­
lanceamento, tais amplitudes aumentam. Observa-se também que a 
diferença entre os lóbulos laterais é igual à velocidade de rota 
ção da engrenagem A.
d) os "cepstra" da.s figuras 4.7, 4.11 e 4.17 apresentam picos
com amplitudes diferentes; entre estes encontram-se os correspon
dentes â freqüência de rotação da engrenagem A na qüefrencia 
-3
t = 33,5.10 s e o da engrenagem B na qüefrencia x= 0,2005 s.
Para o desbalanceamento provocado pela massa 1112 (ver figura
-34,17) o pico do "cepstrum" na qüefrencia, r = 33,5.10 s, possui 
amplitude 2,5 vez,es maior -do que o pico correspondente ao dis- 
balanceamento provocado pela massa . Assim, a amplitude do 
;.'ico do "cepstrum” correspondente ã velocidade de rotação da en­
grenagem A aumenta ã r^edida que o desbalanceamento aumenta.
e) os "cepstra" para 0 3  desbalanceamentos provocados pelas was- 
ias m^ e m^ segundo o procedimento referido em [4.01] não forne- 
csram resultados satisfatorios (ver figuras 4.13 e 4.18), pois 
j'ão forneceram informações sobre picos.
4.4- MEDIÇÕES DOS SINAIS DE VIBRAÇÃO GERADOS PELAS FALHAS NO 
DENTE
4.4.1- MEDIÇÕES PARA ENGRENAGEM COM UM FURO EM UM FLANCO DE 
UM DENTE
pela massa (ver figura 4.16), são maiores do que as amplitu­
As medições dos sinais de vibração gerados por um fu~
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ro em um flanco do dente encontram-se nas figuras 4.19, 4*720, 






FREQÜ ÊNC IA ! H z )
Figura 4.19 - Espectro para o furo em um flanco de um dente da 
engrenagem A, número de pontos usados na conver 
sao analógica digital N = 1024,ufreqUência máxi­
ma F = 1000 Hz , freqüência de corte
fc - 500Hz e numero de médias N* = 100.
Â
■X> 10-4  2 0 0  4 0 0  60 0  80 0  1000 1200 1 4 0 0  1600 1800 2000
T E M P O  I S  )
Figura 4.20 - Sinal no tempo;para o furo no flanco do dente da engrena 
gem A, número de pontos usados na conversão analógica 
digital N = 1024, freqílência máxima Fmax = 2500 Hz, 
freqílência de corte~ fc = 500 Hz e número de medias 
N 1 = 1.










Figura 4.22 - "Cepstrum"para o furo em um flanco de um 
dente da engrenagem A.
3  = 33,5 X10sS, Ap =*38411V 
/  '
J
C? =  6 7 X lÕ s ,A p  = 12163V  
/
1 1
I 1 I I I I I I---------1-------- 1-------- 1---------1----
2 0 0  4 0 0  6 0 0  8 0 0  1000 1200 1400 1600  1800 2 0 00  2200 2400
TEM PO  (S )10
Figura 4.23 - "Cepstrum" para o furo em um flanco de um dente da 
engrenagem A segundo Claessens £4.01] .
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4.4.2- MEDIÇÕES PARA A ENGRENAGEM COM UM DENTE PARCIALMENTE 
QUEBRADO
As medições para engrenagem com uma dente parcialmen­





Figura 4.24 - Espectro para o dente parcialmente quebrado, numero de 
pontos usados na conversão analógica digital N = 1024, 
freqüência máxima Fmax = 1000 Hz , freqüência de 
corte fc = 500 Hz e número de médias N 1 = 100.
~ -------------1--------------1--------------1-------------- '--------------'----------— i— ----------1------------- 1-------------- 1-------------- r
1 0 ' *  4 0 0  8 0 0  < 0 0 0  1 2 0 0  < 4 0 0  < 600  < 8 0 0  2 0 0 0
TEM PO  ( S )
Figura 4.25 - Sinal no tempo para o dente parcialmente quebrado, 
número de pontos usados na conversão analógica di- 
dital N = 1024, freqüência maxima Fmax = 2500 Hz, 
freqüência de corte fc = 500 Hz e número de me 
dias N' = 1 .
-  2 
v








'Z = 33,5 X 1Ós , Ap* I2 4 I9 V
.0
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20 0  4 0 0  6 0 0  800  1000 1200 1400 1600 1800 2000 2200 2400
T E M P O  ( S )
Figura 4.27 - "Cepstrum" para o dente parcialmente quebrado.
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TEMPO( S )
Figura 4.28 - "Cepstrum" para o dente parcialmente 














































As medições e analises dos sinais tomados no tempo, 
histograma, espectro e "cepstrum" para a engrenagem com um furo 
em um flanco de um dente e para o dente parcialmente quebrado, a 
presentaram as seguintes características:
a) o sinal tomado no tempo para a engrenagem A com um furo em
um flanco de um dente (ver figura 4.20), apresenta pulsos igual-
-3mente espaçados por um intervalo T' = 34.10 s, que e igual ao 
período de rotação da engrenagem A; tais pulsos poderão ser o~ 
riginados pela falha no dente;
bj os histogramas devido ãs respectivas falhas, figuras 4.21 e 
4.26, apresentam formas intermediárias entre a de um sinal senoi 
úal e a de um sinal gaussiano, assemelhando~se mais â segunda. 
Desta forma, não indicam* também com clareza a presença de com­
ponentes discretas nos sinais tomados no tempo, figuras 4.20 e 
-1 .25-,
c) os espectros das figuras 4.19 e 4.24 assemelham-se aos das 
figuras 4.12 e 4.16 para os desbalanceamentos provocados pelas 
massas m^ e jt^  e apresentam as três faixas de freqüências cita 
das no item 4.3.3 letra c. Observa-se que o espectro para a en 
.p,renàgem com um furo em um flanco do dente (ver figura 4.19) a- 
prísenta amplitudes na freqüência de engrenamento, 359,3Hz, e 
lóbulos laterais (299,8Hz, 330Hz , 388,6Hz e 420Hz) maiores do 
que as correspondentes no espectro para o dente parcialmente que_ 
brado (ver figura 4.24). Conclui-se portanto, que em função da 
área do dente parcialmente quebrado ser maior do que a do corres
4.4.3- COMENTÁRIOS
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pondente ao furo em um. flanco do dente, a pressão sobre o dente 
parcialmente quebrado e menor do que sobre o dente, com o furo no 
flanco. Desta forma, a força transmitida ate o ponto de aquisi­
ção do sinal e menor no primeiro caso, acarretando amplitudes m£ 
nores nas freqüências anteriormente referidas. Também observa- 
-se que a diferença entre os lóbulos laterais ê igual â velocida 
de de rotação da engrenagem A.
d) para o dente corn um furo em um flanco do dente, o pico do 
"cepstrum" na qüefrencia, r = 33,5.10 ** s , correspondente à velo 
cidade de rotação da engrenagem A (ver figura 4.22) possui am­
plitude aproximadamente 3 vezes maior do que a amplitude do pi 
co correspondente ao dente parcialmente quebrado (ver figura 
4,27). Assim, a amplitude áo pico no "cepstrum", corresponder.ie 
b velocidade de rotação da engrenagem A, .ê maior para a primei- 
rn falha.
e) os "cepstra" obtidos segundo o procedimento referido em [4.01 j , 
que consiste em processar apenas a freqüência de engrenainento e 
as correspondentes aos iobulos laterais, não forneceram resu.3 ta- 
dos satisfatórios (ver figuras 4.23 e 4.28),, pois não apresenta.” 
r íf' informações sobre picos,
4.5- CONCLUSOES
As formas dos histogramas (ver figuras 4.5, 4.10, 4,15, 
4.21 e 4.26) não indicam com clareza a presença de componentes 
discretas nos sinais tomados no tempo; as amplitudes na freqllên 
cia de engrenamento, nas correspondentes aos Iobulos laterais e 
a diferença entre estes nos espectros (ver figuras 4.12, 4.16,.
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4.19 e 2.24) poderão sei- usadas para dar indicação da condição 
funcional de engrenagens [4.05]].
No "cepstrum" os valores da amplitude e qüefrencia, t , 
correspondentes a freqüência de rotação da engrenagem em estudo, 
também poderão ser usados para. dar indicação da condição de ope­
ração de engrenagens (ver figuras 4.7, 4,11, 4.17, 4.22 e 4.27), 
facilitando sensivelmente a identificação de falhas em engrena­
gens [4.06]] .
Os "cepstra:i segundo o procedimento referido em [4.01J { u 
sando os programas computacionais desenvolvidos neste trabalho, 
ii.iIo lograram resultados satisfatõrios (vér figuras 4.8, 4.15. 
4.18, 4.23 e 4.28), mia vez que não apresentaram informações 
sobre picos correspondentes ã velocidade de rotação da engreru- 





M  . 03 ] 
[>.04] 
[4 . 05 ] 
[ - 0 6 ]
REFERÊNCIAS BIBLIOGRÁFICAS - CAPÍTULO 4
CLAESSENS, C. Vibration Measurement in Predictive Main­
tenance. BrUel fi Kjaer, Application notes.
MARTINS, L.G. § GERGES, S.N.Y. Detecção de Falhas em 
Rolamentos através d.e Monitoramento e Análise de Vi­
brações. COBEM 82, Uberlândia, 13-16 de Dezembro • de 
1983.
MARTINS, L.G. Detecção de Defeitos em Bolamentos atra­
vés do Processamento e Analise de Sinais de Vibro,- 
çoes. Dissertação de Mestrado, UFSC, 1985,.
--- -— —  § GERGES, S .N *Y . Manutenção Preditiva: Um Estu­
do eobrs o Método da Curtose. COBEM 85, São Josê dos 
Campos, .13-16 de Dezembro de 1985.
RANDALL. R.B. Advances in the Applications of Cepstzu.w 
Analysis to Gearbox Diagnosis. Naerum, Denmark, Bril el 
§ Kjae'r, 198 0, p, 169-74.
---- ---_ A New Method of Modeling Gear Faults. An ASi-iE
Publication; New York, 1981, p. 1-9 (81-DET-10).
111
C A P í T U L 0 5
MODELO MATEMÁTICO DO SINAL DE VIBRAÇÃO GERADO 
EM UM ENGRENAMENTO
5.1- INTRODUC/vO
Uma das definições do "cepstrum" [5,01,5.02,5.03] ê da
da p o r :




onde F (f) ê o espectro d.e potência do sinal no tempo f (t)X X  t X
e ' T.F. e a transformada de Fourier,
isto e: T.F.{f rt)).A.
A variável independente, x, do "cepstrum" possui a mes­
ma dimensão do tempo, mas ê conhecida como qüefrencia (quefrency). 
Alta e baixa qüefrencias, significam respectivamente pequeno e 
grande espaçamento entre os picos no domínio de freqüência. A 
qüefrencia do primeiro pico do "cepstrum" resultante de uma famí 
lia de lóbulos laterais, ê igual ao período do sinal modulado, e 
o seu inverso, , serã igual ao espaçamento entre as freqüên­
cias dos picos dos lohulos laterais do espectro, incluindo entre 
estas a freqüência de rotação da engrenagem eir, estudo.
5.2- MODELO MATEMÁTICO
0 sinal de vibração gerado no engienaro&rsfo [5.04 ,5 . 05 ] 
pode ser representado em forma materna ti ca por::
fx Ct) A^ cos [V t + £ sen (o.. i;) jO L- O ‘ -l
(5.2)
onae A q ê a amplitude do sinal ;
u) ê a freqüência de engrenanento (ver Capitulo 2, item 2.1.1);
w -j ê a freqüência de rotação da engrenagem em estudo
3 e o índice de modulação dado por: 3' = e . Z
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sendo: . •
e a variação da velocidade relativa da engrenagem e
Z ô o numero de dentes da engrenagem.
A equação (5.2.) pode ser escrita , utilizando a relação 
cos (a + b ) , em termos das funções de Bessel de primeira espécie 
J (3) , separando os termos que contém 3, oj0 e Wj [S.Oó]:
íx (t) = A q {c o s (oQ t) J0 (3) + 2J2 (3) e o s í ^ t )  +
+ 2 J4 (3) cos (4(0-11)
sen (wQt) 2J^(3) sen (a^t) + 23,,(3) ser* (-U:a, t) +
+ 2J - (3) sen(5w-,t) (5.3)
onde J (3) ê a amplitude relativa da freq-ie;;0 ia de engrena-
mento e
(3) , J 2 (8) , ... J (3) são as amplitudes relativas dos
lobo los 1 a r. e r a i 5 .
Substituindo na equaçao (.5,3) as seguintes igualdades
sena.senb - - {cos (a - b) - cos (a + b)}
114
cos a . cos b = — _ {cos (a - b) + cos (a + b )}
tem-se:
Jq (3) cos(wQt) + cos(wQt + w^t) - J,(3) cos (wt ~ to, t) j
J7CS) cosfto t. o 2í.ü.^t.) + Jo(8) cos (w 2co.. t)
•>or
+ J, (8) cosfto t + 3o.^ t)ò O i . ~ ^(8) cos(toot ~ 3a)^ t) + . V « 1 (5.
J
A transformada de Fourier de f (t) [5.07,5.08] é dada
K (oj - V o » > cos(o) t)e dt + A J, (8)O O X còs (w t + to, t)L 0  1 .
-icot e o.!
A ^ C B )
Sm f °°
cos (o^t-ÍOjt) e-xtot dt + AqJ2(3) COS
00 •—00
s] -iut 0 e dt
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+ AoJ2^ cos (coQt - 2w1t) e“1U)t dt + A0J3(3) cos (w0t e"iwt dt
AoJ3(3) COS f o 0 t -  3 W l t )
*f_ CO
e“iwt dt + . . (5.5)
ou Fx (w) À + B + C + D + E + F + G + .  . .
Resolvendo os termos A, B, C, D, E, F e 'G.na equação
(5.6) correspondentes is primeiras integrais da equação (5.5). 
tem-se
V o ® cos(w t)eO
-XÜR
2
iw t -íw t o oe + e •-xurc e at
A = A J (BJttô (w - w ) + A J (3)tí”6(u + w )o o o o
onde 6 ê a função Delta de Dirac.
Analogamente, o segundo, terceiro, quarto, quinto, sex 
to e sétimo, ...... termos da equação (5.5) serão dados por:
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-l to (uQ + to^ t A J, (ß)ir 
dt + — ■-----
2'fr
to + (uq + to-j)
dt
B •■= A^ J-, (B)rr5 j i.o - (too + to^) + A ^ íí^ ttS w + (toQ + o^  j
C - li T 1 p \ cos (to,
- J-01 L .e dt
-A J, (6)tt _ o 1
2tt
to - IM. - UlyV/ 1
t A J , ® ! !  I 
J dt - — i !
. 2ir
-ijto + (to “ to-,) v o 1 dt
C ~A J, rß):,o;.Ol'
i.c: - wn) o 1 - V i
Ö ! ü (toQ - to^)







-1 w + (w + 2w, ) v o 1 dt
D = A J9 (í3)irô w (w + v o 2wj )
+ A J9(3)it6 c £ w + (oj
f 00
E >-• A0J z (e) COS (w t - 2io, t)° 1 _
- i. cot j , e dt
AoJ2(ß)l! -i|to “ C'4-, "




; -i ! oj + (eo - 2u-,) i t
2tt
o 1 -i dt
E A JoíeVnôli,. - (to ■ - 2w, )
O í_ ü .L
cu + (w - 2u)^ )
A J , 'O ■) ' *
i COS (wQt + 3 OJ x t ) -íwt Jju e d L




- dt + ----
2ïï




F = A J, (3) tt6
U
w - (w + 3w^) + AoJ3(3)irô w + (w + 3w - j)




0) - (to o dt - AoJ3 ^ 7r
2tt
a) ■+ (w. 3ta^ )
dt
‘Í—OC
G - ■“ A J~7 ( ii i Tf', i u> , *<o * 3 03,) o 3V - , o 1/ - A0J3(&)irô | o) + (uo - 3^)
Portanto, a solução da equação (S.S) e dada por,
FXM  = A0J 0 ($)-ít5 ( w ~ « 0 .) + A 0J , ( 6 ) ttô to ■ (wQ + Á^aoTrô 00 - (to - (O-, ) O 1
A q J 2 ) lf <5 to - 2“i>
+ A o J2(3)ttô to - (w( 2w^)
+ A J3 (3)710 j w - (uV; + ikOj ~ AaJ^(B)ttÔo o 3
w-
t
(w0 - 3^) |
+ ■(A J (3)"no (to + to ) + A J-, (.3)ttô o o o o ± w + (w0 H- o)1)
- AoJ1(3)ttô to + (w - to^ )
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+ A oJ 2 ^ ^ 7í(S to + (to + 2ü),) O -L
+ A oJ 2 (3)ttô to + ( w - 2 to, ) v o 1J
+ AoJ3(«7r6 to + ((^  + 3^) - A J ^ B ^ S  w + (íí)q - 3w^) (5.7)
Para 6 < 1 a maioria das informações [5'. 04] estarão 
contidas nos dois primeiros pares de lobulos laterais, os quais 
têm amplitudes menores do que a componente de engrenamento. Pa­
ra B << 1 as informações estarão contidas no primeiro par de 
lobulos laterais, enquanto para B > 1 as informações estarão 




.( ojotCJ,) -too "(too- 2(i),) O  (G)0 -2to ,) too+tot too+2(jL), 00
Figura 5.1 - Representaçao gráfica da equaçao (5.7) para 
dois pares de lobulos laterais, B <
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Os primeiros termos da equação (5.7) representam as fre_ 
qííências positivas, os quais são considerados (ver figura 5.2). 
Os outros termos, que representam as freqüências negativas, são 
desprezados, uma vez que, fisicamente, as freqüências negativas 
não fazem sentido.
Fx(cJ)
U o - 2 U , CO
Figura 5.2 - Representaçao grafica da equaçao (5.7) con­
siderando as freqllências positivas, Í3 < 1.
Por dificuldades na obtenção de uma expressão fechada pa 
ra o "cepstrum"* a equação (5.7) serã modelada no "Analisador de 
Freqüências" H P 5 4 5 1 C  para dois valores típicos,3 = 0,8 e 3=2,0. 
Para o caso de 3 = 2 > 1, deve ser considerado um número de pa 
res de lóbulos laterais superior a dois |~5.04].
A modelagem da equação (5.7), serã feita usando os vale)
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res do redutor em estudo (ver figura 3.1);
w = 2ir.348 rad/s - freqüência de engrenamento e
= 2rr. 29 rad/s - freqüência de rotação da engrena­
gem em estudo.
Para 3 = 0,8 tem-se J0 (8) = 0,8462; J^(8) ~ 0,3688; 
J . ■> C B) = 0 , 0758 . Para. 3 ~ 2,0 tem-se J^íft) “ 0,2238 ; J, (3) -
á O X
0,5767; (8) = 0,3528; ~ 0,1289. Assim, obtêm-se o sinal na
freqüência, tempo, histograma e "cepstrum".
5.2.1- SINAL NA FREQUÊNCIA
Os espectros mostrados nas figuras S . e 5.4 represen. 
iam as modelagens da equação (5.7) para 3 “ 0,3 e 3 - 2  res- 
p ec t iv am e nte. ‘
O espectro apresentado na figura 5,5. possui picos 
coro amplitudes diferentes. 0 pico central e de rn3ior amplitude 
representa a freqüência de engrenamento. Neta-se que o espectro 
figura 5.4 também apresenta numero de picos e amplitudes diferen 
tes. Porem, o pico central não tem a maior a/opli iode |_5 . 04 ] .
Em ambos os espectros, os picos em terno da freqüên­
cia de engrenamento (pico central), são chamados lobulos late­
rais, cuja diferença de freqüência (Au - 29 . 2ir rad/s) ê igual à 
velocidade de rotação da engrenagem em estudo.
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FREQÜÊNCIA ( Hz )
Figura 5.3 - Sinal na freqüência para 8 = 0,8, 
= 348. 2 tt rad / s, uii = 29.2 ir rad / s, 
Jo(0) = 0,8462, Jx(3) = 0,3688 e 
J2 (0) = 0,0758.
FREQÜÊNCIA ( H z )
Figura 5.4 - Sinal na freqUência para 8 = 2, 0)o = 348 . 2iírad / s, 
0)^ = 29 . 2ir rad / s, J0 (8) = 0,2238, J^(8) = 0,5767 e 
J2C6) = 0,3528, J3( 8 ) =0,1289.
5.2.2- SINAL NO TEMPO
Os sinais no tempo vistos nas figuras 5.5 e 5.6 foram 
obtidos através da T.F.I. (transformada de Fourier inversa) dos 
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Figura 5.6 - Sinal no tempo para 3 = 2 .
Nota-se que ambos apresentam períodos iguais. Porém, 
formas e amplitudes ligeiramente diferentes.
5.2.3- HISTOGRAMA
Os histogramas mostrados nas figuras 5.7 e 5.8, foram
10- 4 1 0 0 0  2 0 0 0 3 0 0 0 4 0 0 0  5 0 0 0  6 0 0 0
7 0 0 0  8 0 0 0
’ TEMPO ( S  )
Figura 5.7 - Histograma do sinal no tempo 
para 6 = 0,8, figura 5.5.
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Figura 5.8 - Histograma do sinal no tempo
para £ 65 2, figura 5,6. "
calculados com a finalidade de serem observadas as formas das 
distribuições estatísticas das amplitudes dos sinais no tempo, 
das figuras 5.5 e 5.6 respectivamente. Tais formas, poderão ser 
usadas para revelar um determinado tipo de falha. Por exemplo, 
se um sinal tem uma componente forte, em uma freqüência discre- ,0 
ta, o histograma terã a forma mostrada na figura 5.9 [5.02].
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Figura 5.9 - Sinal senoidal com sua 
respectiva funçao densj^ 
dade de probabilidade.
Por outro lado, se o sinal for gaussiano, o histogra­
ma terá a forma mostrada na figura 5.10.
Para os histogramas das figuras 5.7 e 5.8, observa-se 
que as suas formas assemelham-se mais a da figura 5.9 (histogra­
ma de uma onda senoidal).
Conclui-se, portanto, que existem componentes discre­
tas superpostas a um nível pequeno de ruído branco.
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10" (V)
Figura 5.10 - Sinal aleatorio com sua respectiva 
funçao densidade de probabilidade.
5.2.4- "CEPSTRUM"
Os "cepstra" mostrados nas figuras 5.11 e 5.12 
obtidos a partir dos espectros apresentados nas figuras 5.3




a) entra-se com o espectro como dadò de entrada F (w);
! X
b) multiplica-se por seu conjugado obtendo-se o espectro de po­
tência |f x 0*>)|2 ;
c)‘ executa-se 10 vezes o logaritmo do modulo ao quadrado da trans 
formada de Fourier, obtendo-se o espectro em d B . Neste passo 
surge problema, uma vez que, as amplitudes dos picos- do "ceps- 
trum". obtidas através da T.F* do espectro em dB, não apresentam valo­
res crescentes, a medida que a amplitude na freqüência de engre- 
namento aumenta. Para contornar tal problema, o espectro (item "a") 
d e. ve rã ser multiplicado por uma constante empírico P = 10^, de 
sorte que, os valores das amplitudes dos picos no espectro de po 
tência (item "b") se tornem maiores do que 1, e consequentemente
o log F (f) > 0. Apôs executada tal operação o espectro em 
dB obtido devera ser dividido por 10 e entrodo novamente em 
valores absolutos mantendo o domínio de freqüência;
d) aplica-se então a transformada de Fourier e
e) multiplica-se por seu conjugado obtendo-se c "c.epstrum".
Usando tal procedimento a amplitude do !!cepstrum" au­
menta ou diminui ã medida que a amplitude na frequência de engre 
namento venha a aumentar ou diminuir.
O grafico da figura S. 13 mostra a variação' da amplitu­
de do primeiro pico do "cepstrum" com a variação da amplitude do 
pico na freqüência de en.grenamento para g - G , 8» S. 10 ' ^ J0(3) £ 
1,6.10 w0 = 351 s 59 . 2 tt rad/s , = 29,3.2 ir rad/s., N = 1024 e 
Fmax = “ GO Hz.
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Figura 5.11 - "Cepstrum" para (3 ■= 0,8.
io4 V
Figura 5.12 - "Cepstrum" para ß - 2.
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>
A M PL IT U D E  R E L A T IV A  NA FREQ ÜÊNC IA  DE ENGRENAMENTO ( V )
Figura 5.13 - Amplitude do primeiro pico do 
"cepstrum" X amplitude do pico 
na freqüência de engrenamento.
Nota-se que, no intervalo dos valores da amplitude na
freqüência de engrenamento entre e L  ^ (no presente caso =
-3 -30,5.10 e ^2 = 3,5.10 ) , o  aumento na amplitude do "cepstrum"
ê maior do que o aumento na amplitude do espectro, enquanto que, 
acima desta faixa, o aumento da amplitude do espectro é maior de 
que o do "cepstrum". Portanto, o "cepstrum" pode ser considera­
do um parâmetro sensível dentro do intervalo L-^  e para a
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detecção de falhas.
Os "cepstra" assim obtidos são caracterizados por a- 
presentarem espaçamentos eqüidistantes entre os picos com ampl_i 
tudes aproximadamente iguais.
5.3- CONCLUSÕES
0 modelo matemático desenvolvido apresenta o sinal de 
vibração no tempo, na freqüência, histograma e "cepstrum".
Os espectros em freqüência têm mostrado lobulos late-- 
rais igualmente espaçados em torno da freqüência de engrenamen- 
to, cuja diferença entre estes ê igual a velocidade de rotaçao 
da engrenagem em estudo. Assim, a amplitude na freqüência de en 
gxenamento e nos lobulos laterais, bem como a diferença . de fre­
qüência entre estes, poderão ser usados para dar indicação da 
condição funcional de engrenagens [5.09].
A forma dos histogramas (figuras 5.7 e 5.8) revelam a 
presença de componentes discretas nos sinais de tempo [5.02].
No "cepstrum".. os valores da amplitude do primeiro pico 
e o valor da qüefrericia, x, poderão ser usados para indicar a condi­
ção de operação de engrenagens [5.04]. Em-geral, o espectro po_s 
sai famílias de lobulos laterais em torno d.a freqüência de engr£ 
namento, enquanto o "cepstrum" do sinal apresenta um pico para cada famí 
lia de lobulos laterais, conseqüentemente, resume as informações 
e simplifica a identificação d.a falha. E assim considerado uma 
ferramenta poderosa para o monitoramento de engrenagens.
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C A P Í T U L O  6
CONCLUSÕES E SUGESTÕES
6.1- CONCLUSÕES GERAIS
Durante o desenvolvimento deste trabalho, nos Capítulos 
anteriores, foram feitos diversos comentários quan.dc das conclu­
sões por Capítulo, Assim, serão apresentadas algumas considera­
ções finais dos resultados.
A medição e análise de sinais de vibração podem possibi 
litar a prevenção de falhas bem antes da quebra do equipamento,
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Desta forma condições de funcionamento de maquinas poderão ser 
determinadas antecipadamente, possibilitando a implantação de um 
programa eficiente de manutenção preventiva e/ou preditiva.
No Capítulo 2 deste estudo foram identificadas as carac 
terísticas de vibração do redutor de velocidades e observaram-se 
algumas aproximações entre certas freqüências de excitação e as 
freqüências naturais dos componentes do redutor. Este fato foi 
comprovado quando da verificação da montagem do sistema (Capítu­
lo 3) através de medições de sinais no tempo (valor de pico e 
RMS) e obtenção dos seus espectros, onde notaram-se níveis rela­
tivamente altcs cie vibração na tampa do redutor. Isto acontece, 
principalmente s devido a. proximidade da freqüência de rotação de 
entrada (29 , & Hz) c o;n a primeira freqüência natural d a carcaça,
2 5 Hz.
A análise dos sinais de vibração gerados pelas falhas 
introduzidas propositairuente (Capítulo 4), 3nostram uma certa con 
cordância coxa o s  resultados do modelo matemático 'desenvolvido no 
Capítulo 5. As íorrúas do .o histogramas adquiridos através do mo­
delo matemático, a .■» quais revelam a presença de componentes dis­
cretas nos sinais toswuVjo no tempo, não se assemelham as formas 
dos histogramas obtido- para as falhas propositais,. Isto, possi 
velmente, em virtude dos sinais de vibração dos rolamentos masca 
rarem os originados pelo engrenamento.
0 uso do ‘'cepstrum" em termos da amplitude e qüefren- 
cia, T, do primeiro picc correspondente ã freqüência de rotação 
do componente em estudo e também a diferença entre as freqüên­
cias correspondentes aos iobulos laterais, destaca-se revelando
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a sua capacidade de síntese, resumindo famílias dé harmônicos e 
informações destes, no espectro, em apenas um pico, portanto, sen 
do considerado uma ferramenta eficaz para a detecção de falhas 
em engrenagens.
6.2- SUGESTÕES PARA CONTINUAÇÃO DO TRABALHO
Para continuação 'deste trabalho serão feitas algumas su
gestões :
.—  Desenvolver mais o modelo matemático para obter-se uma expres
são fechada para o tipo de "cepstrum" usado neste trabalho;
■— • Investigar o uso do "cepstrum" complexo paia ;s detecção de fa­
lhas em. engrenagens;
—  Desenvolver um programa computacional para a obtenção do 
"cepstrum", apenas da freqüência de en g amento e das correspon 
dentes aos lobulos laterais.
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A P Ê N D I C E  I
PROGRAMAS PARA O CALCULO DE:
HISTOGRAMA., ESPECTRO E "CEESTRCM”
Neste apêndice, são relacionados cs programas, usando-se 
sub-rotinas do HP5451 C, para o calculo de histograma, espectro 
de potência em dB e "cepstrum". 0 programa 1 avalia histogra­
mas; o programa 2 avalia o espectro de poten-r.ia com amplitudes 
em d B ; o programa 3, que se encontra dividido cm três partes 
(a, b e c) , será usado para o calculo dc "cepstrum".
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PROGRAMA 1 PROGRAMA 1
—  Neste programa, o sinal no tem
•]. L I po deverá ser colocado no blo­
rr.j CL co 4 .C| V 3010 4
1 4 L •J
4 V1 c:« 4 —  Na linha 26 deve-se definir
«c. »£.* RH •~i
# nr.j.
;":pi j jT-j.
100 0 quantos histogramas deverão ser
3 6
1
somados. Neste trabalho, fo­
ram somados 100.-
- —  Comando usado para processamen
to deste programa:
J 0 A 6 E i
PROGRAMA 2 “ PROGRAMA 2
—  Este programa deve ser progra­






1 0 0 
1
500 1 —  0 sinal deve.; estar, disponível
19 RR na entrada do HP 5451 C, já a-* «*O






justado para os níveis de OVER
31 fj-r 1 ’ ; LOAD e F
35 CL 1 max
39 y \ 1
4 3 CL 0 —  Deve ser definido o número de




■ 1 100 médias N' a serem tomadas





1 nas linhas 47 e 53.
66 TL
69 *
—  Comando utilizado para proces­
samento deste programa:









1 9 R h
■:»! iiL hl :l.
••j i::r F"'
31 Fl +
i::r . j  .j C L
3 9
4 3 C L
4 7 #
tr• J  O “




















1 0 0 0 01
1 0 0 fl 0
1 0 010 0
PROGRAMA 3
(Parte a)
Este programa deve ser progra­
mado pelo operador.
0 sinal deve estar disponível 
na entrada do HP 5451 C, jã a- 
justado para os níveis de OVER 
LOAD e Fmax
Deve ser definido o número de 
médias N 1 a serem tomadas 
nas linhas 47 e 53.
Comando usado no processamento 
deste programa:
POINT 0 E CONTINUE
] 40





15 V id 0
21 i i 1 200 t r, j 1 -3







45 Y 206 0 4343 -4cr • j L £
56 i ii 200H 1 1 Ii
& 3 'ï ' IF 200H 2085D 4
71 Y 1852 2002 2 00 1
r* r’ 'ï ' 2 0 0j c l 2002 II 2000
O  ,-1T,-É 4 Y X  > 20G14 y III
9 5
•J
Y r* 'l ù~ *0 1 II
102 L O
106 > i ï fl + i i  d
112 id 01! 0
118 i t *1 _ i 0H
i 24 i i1 _ 0
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Neste programa, passa o 
espectro processado no 
programa 3 - parte a - do 
modo linear para logarí^ 
mico e o converte em va­
lores absolutos no doiní 
nio de freqüência.
Comando usado para pro­
cessar este programa:
J 1 V 115 E
Obs. Todas as variáveis 
estão definidas dentro 
do programa. r
PROGRAMA 3 (Parte c)
Estes passos restantes deverão ser executados pelo operador:
—  No sinal obtido anteriormente, através do programa 3 - parte b em va 
lores absolutos no domínio de freqüência, deverá ser tirada a me 
dia, com a finalidade de evitar problemas com a componente DC do 
sinal, que prejudica a faixa dinâmica do computador;
—  Aplica-se a transformada de Fourier e multiplica-se pelo con­
jugado, obtendo-se o "cepstrum".
